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Résumé : 
Ce travail présente une approche pour la simulation du comportement dynamique des véhicules avec prise 
en compte de la suspension et de l’élasticité des pneus. Le modèle choisi pour le contact roue-sol est le 
modèle linéaire de pneus qui est particulièrement adapté à des applications criminalistiques en 
accidentologie. L’utilisation d’un modèle plus complet permet d’étendre cette approche sur des applications 
plus générales.  
Abstract : 
This work presents an approach for simulation of vehicle dynamics taking into account suspension and 
elasticity of the tyres. The model used for the wheel-ground contact is the linear model of tyre that is 
particularly suitable for applications in criminalistic accidentology. The use of a more complete model can 
extend this approach to more general applications.  
Mots clefs : dynamique, véhicule, simulation, accidents, dérapage.  
1 Introduction 
Les accidents routiers constituent une menace qui pèse lourd sur la nation en termes de dégâts humains et 
matériels occasionnés.  Ces accidents sont dus à plusieurs facteurs, parmi lesquels, l’état du réseau routier, 
l’état du véhicule et, en plus grande proportion, le facteur humain. Les services de sécurité routiers, dans 
l’exercice de ses missions sont appelés à faire l’investigation des accidents, afin de déterminer les 
responsabilités des différents intervenants. Cette tâche délicate, nécessite une analyse détaillée des constantes 
de l’accident avec des photos, des diagrammes et des schémas pour localiser les marques témoins et les 
dommages occasionnés par l’accident.  
Lors de l’exécution d’une enquête sur un accident de la route, l'investigateur (expert) doit avoir un niveau 
spécifique d'expérience professionnelle.  Pour faire face à cette situation et pour faciliter les constats 
d’accidents routiers, il est nécessaire de développer des outils d’aide à la reconstitution des accidents.  Cela 
afin, d’une part, de déterminer les causes réelles d’un accident et d’appliquer les mesures répressives prévues 
par la loi et la réglementation, et d’autre part, d’offrir une plateforme d’entraînement et de formation des 
experts en investigation des accidents.   
L’objectif de ce travail est de proposer un modèle dynamique général qui permet la simulation du 
comportement dynamique des véhicules que ce soit en mode de fonctionnement normal ou en phase 
d’accident, ainsi que l’exploitation de ce modèle pour la simulation et l’investigation des accidents routiers 
de type dérapage ou renversement. L’approche proposée pour la mise en œuvre de ce modèle est basée sur 
des méthodes polyvalentes capables de traiter les différents comportements possibles avec le minimum de 
modifications. Le modèle de contact pneu/sol utilisé est celui basé sur le modèle linéaire [1]. Les hypothèses 
simplificatrices du modèle dynamique développé sont : i) pas de différence entre la masse totale et la masse 
suspendue, ii) pas d’angle de carrossage ni d’angle de parallélisme, iii) pas de variation de voie.  
Les résultats de simulation obtenus par cette approche indiquent que le modèle dynamique proposé est 
caractérisé par des propriétés intéressantes : la généralisation, la simplicité de mise en œuvre et l’efficacité. 
Ces résultats sont validés avec ceux obtenus par le logiciel Pc- Crash. 
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2 Modélisation  
Le véhicule considéré dans ce travail est constitué principalement par les éléments suivants: le châssis du 
véhicule, le système de suspension (4 ressort-amortisseurs de raideur ki et de coefficient d’amortissement bi), 
les deux roues arrière, les deux roues avant (roues motrices) et les pivots des roues avant (Fig. 1).  Ce 
véhicule est en mouvement sur une route à laquelle on lie un repère 0 = (O0, x0, y0, z0).  On note 
v = (Gv, xv, yv, zv), le repère mobile lié au châssis du véhicule, d’origine Gv le centre de gravité du véhicule. 
L’axe yv est perpendiculaire au plan de symétrie longitudinale du véhicule, orienté vers son coté gauche, 
l’axe xv est perpendiculaire à yv et orienté vers l’avant du véhicule et l’axe zv est orienté verticalement pour 
former une base directe.  
 
FIG. 1 – Structure mécanique d’un véhicule.  
La situation du repère véhicule par rapport au repère fixe 0 est définie par six paramètres : les trois 
coordonnées (x, y et z) du centre de gravité et les trois angles (1 : roulis, 2 : tangage et 3 : lacet) 
d’orientation du repère v par rapport au repère 0. La matrice de passage du repère v vers le repère 0 est 
















vP                                                 (1) 
Le torseur cinématique du repère véhicule par rapport au repère fixe, exprimé dans le repère véhicule, est 





















































































v Pw                              (2) 
Le vecteur q des coordonnées généralisées du système est composé de 16 paramètres. Ce vecteur est défini 
comme suit :  
  4433221111321  zzzzzyxq                                      (3) 
Avec : x, y, z, 1, 2 et 3 : les six paramètres décrivent la situation du repère v par rapport au repère 0 ; z1, 
z2, z3 et z4 : les 4 paramètres décrivent les translations de la suspension du véhicule ; 1 et 2 les angles de 
braquage des roues avant ; i : les angles d’orientation des roues du véhicule.  Certains de ces paramètres 
sont reliés entres eux par des contraintes cinématiques :  
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 Les relations de liaison due au système de braquage (angles d’Ackermann): 
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avec Lv : empattement du véhicule (Lv = Lvav+ Lvar); Lw : voie arrière du véhicule ; R = Vx/wz : rayon de 
courbure calculé par rapport au centre de voie arrière du véhicule.  
Les principaux efforts qui agissent sur un véhicule en mouvement sont : les efforts d’interaction roues/sol, 
les efforts dynamique et de gravité, les efforts aérodynamiques et les efforts de collisions (par exemple : dans 
le cas d’un accidents de type collision véhicule/véhicule). Dans ce travail, nous considérons uniquement les 
efforts dynamique et de gravité et les efforts d’interaction roue/sol pour des raisons de simplification. De 
plus, les paramètres inertiels des roues et des systèmes de suspension et de braquage sont considérés 
négligeables devant les paramètres inertiels de la caisse (châssis).       
Afin de définir les efforts d’interaction roue/sol, on associe à chaque roue un repère, i = (Ci, exi, eyi, ezi) 
placé au point de contact roue/sol.  Les axes de ce repère sont définis comme suit : exi est porté par 
l’intersection du plan de la roue avec le plan de contact, ezi est le vecteur normal au plan de contact (Fig. 2), 
tandis que eyi est déduit en considérant que ce repère est un trièdre orthogonal direct (eyi = ezi exi). Ces 
vecteurs unitaires sont définis, en fonction de la normal ni du plan de contact de la roue i avec le sol et de son 
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Avec vi le vecteur normal au plan de la roue. Ce vecteur est défini dans le repère véhicule comme suit :  Tiii 0)cos()sin( v pour les roues avant et  Ti 010v pour les roues arrière.  
                       
FIG. 2 – Repère d’interaction roue/sol                          FIG. 3 – Forces de contact roue/sol  
Les efforts d’interaction roue/sol, appliqués sur chacune des roues d’un véhicule, sont représentés, dans le 
repère lié à cette roue, par le vecteur iFi = [Fxi, Fyi , Fzi]
T (Fig.3). Ces trois composantes sont reliées entre eux 
par des relations de dépendance (le modèle d’interaction roue/sol).  Pour l’établissement de ces relations, le 
modèle retenu dans notre démarche est le modèle linéaire [1]. Ce modèle est caractérisé, par rapport aux 
autres modèles (Pacejka [2], Dugoff [3], TMEasy [4], …), par un nombre réduit des paramètres. Cependant, 
dans ce modèle linéaire, les trois moments de contact roue/sol sont négligés. 
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Les paramètres d’entrée, du modèle linéaire considéré, sont : l’angle de dérive i, la force longitudinale FLi 
(FLi est une force de freinage, si FLi< 0, ou une force de traction dans le cas contraire) et la charge verticale 
Fzi.  L’angle de dérive est l’angle que fait le plan de la roue avec le vecteur vitesse au point de contact. Il est 
donné par la relation suivante :  
)/arctan( xiyii VV                                                                 (7) 
Avec Vxi et Vyi sont les vitesses du véhicule au point de contact ci suivant, respectivement, les directions 
longitudinale et transversale de la roue i. 
Il est à préciser que ce modèle linéaire ne fait pas de distinction entre le coefficient de frottement 
longitudinal et celui transversal, ni entre le frottement en cas de roulement et celui en cas de glissement pur. 
Il suppose également que le maximum que peut atteindre la force de contact horizontale est égal à  Fzi (avec 
 le coefficient de frottement). Dans ce modèle, les forces de contact latérale et longitudinale sont données 
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                                                                (9) 
Avec FLi : la force de traction ou de freinage appliquée sur la roue i ; dv/dt : l’accélération longitudinale du 
véhicule.  L’angle de saturation max dépend uniquement du coefficient de frottement, il est calculé de la 
manière de suivante :  
max
1
max                                                                   (10) 
avec max1  : l’angle de saturation pour un coefficient de frottement =1. Une valeur de 10° pour max1  
constitue une bonne estimation pour cette grandeur afin d’avoir une rigidité latérale proche des résultats 
expérimentaux obtenus pour les pneus couramment utilisés dans les véhicules légers [5]. 
Toute fois, il est nécessaire que la condition de la loi de Coulomb soit vérifiée :  ziyixi FFF  22 (zone I, 
FIG. 5). Si cette condition n’est pas vérifiée, les composantes Fxi et Fyi sont obtenues comme suit :  
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                                                                (11b) 
La formule (11a) correspond au cas d’un glissement pur mais la roue n’est pas bloquée (zone II, FIG. 5). 
Tandis que la formule (11b) correspond au cas d’un glissement pur où la roue est complètement bloquée 
(zone III, FIG. 5).  
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En faisant le bilan des efforts appliqués sur le châssis du véhicule, on obtient les six équations du mouvement 












































Gv cG FPwIIwwII                                               (12b) 
Avec g : l’accélération de la pesanteur ; 0Pi est la matrice de passage du repère i vers le repère 0 donnée 
par 0Pi = [exi , eyi , ezi ] ; 
vPi est la matrice de passage de i vers v donnée par : vPi = vP0.0Pi ; vw est 
l’accélération angulaire du véhicule exprimée dans le repère v ; IIGv : le tenseur d’inertie du véhicule 
exprimé dans le repère v ;   mv : la masse totale du véhicule.  
En faisant le bilan des forces appliquées sur chacune des roues du véhicule, projeté sur l’axe zv, on obtient les 
quatre équations suivantes :  
    iiiiiviiiv zbzk   zFP         pour i = 1.. .4                                    (13) 
Avec ki et bi sont, respectivement, le raideur et le coefficient d’amortissement de la roue i ; i : la longueur 
initiale du ressort de la roue i.  Par ailleurs, le bilan des moments appliqués sur chacune des roues du 







  eF          pour i = 1.. .4                                   (14) 
L’intégration du système d’équations (12, 13 et 14), avec la prise en compte des contraintes cinématiques (4 
et 5) et des relations de dépendance entre les forces de contact (8 et 9 ou 11), donne le comportement 
dynamique du véhicule pour des consignes d’accélération (ou de freinage) et de braquage données. Dans ce 
travail, nous avons utilisée la méthode d’Euler pour l’intégration de ces équations différentielles.  
3 Résultats   
Nous avons choisi, pour la validation des résultats du modèle proposé, deux scénarios : i) freinage sur une 
ligne droite, ii) dérapage d’un véhicule lors d’un virage. Les résultats obtenus ont été comparés à ceux 
obtenus par le logiciel Pc-Crash. Les principales données et les caractéristiques techniques, du véhicule 
considéré pour cette simulation, sont résumées dans le tableau 1.     


























1070 376 1253.3 1253.3 0.99 1.42 1.46 20.62 14.37 2.32 1.62 0.35 0.7 
Scénario 1 : Freinage sur une ligne droite 
Dans ce premier scénario, nous avons considéré comme conditions initiales pour le véhicule les paramètres 
suivants : hauteur du centre de gravité zv = 0.3 m, angle de tangage 2 = 0 deg, vitesse linéaire Vx = 72 Km/h. 
A partir de cette condition, le véhicule entre dans une situation de freinage distribué sur les roues avant et 
arrière de la manière suivante : taux de freinage des roues avant : 125.6% ; taux de freinage des roues arrière: 
63.7 % .  La force de freinage FLi appliquée sur chaque roue est calculée par la multiplication de taux de 
freinage par la force verticale Fzi calculée en position statique sur un plan horizontal.       
Les résultats de simulation obtenus, par l’application développée, et ceux donnés par le logiciel Pc-Crash 
sont illustrés sur la figure 6. Comme le montrent les courbes présentées sur cette figure, les résultats obtenus 
concordent fortement avec ceux obtenus par le logiciel Pc-Crash. L’écart maximum sur les forces normales 
et les forces longitudinales est inférieur à 40 N.    
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FIG. 6 – Résultats (Scénario 1) 
Scénario 2 : Dérapage lors d’un virage  
En gardant le même véhicule que précédemment, il s’agit ici d’un virage vers la gauche abordé à une vitesse 
de 72 Km/h. Ce virage présente un rayon de courbure égal à 30 m défini pour la roue avant droite (roue 1). 
Le coefficient de frottement est de même défini égal à 0.7. Sur la figure 7, nous avons présenté les résultats 
obtenus par le modèle dynamique implémenté et ceux donnés par le logiciel Pc-Crash. Les courbes tracées 
sur cette figure illustrent une corrélation très satisfaisante entre les résultats du modèle dynamique développé 
et ceux de Pc-Crash. L’écart maximum sur les forces normales est les forces longitudinales est inférieur à 
40 N. L’écart max sur les angles de tangage et du roulis obtenus est inférieur à 0.02°.     
 FIG. 7 – Résultats (Scénario 2) 
4 Conclusion    
Nous avons détaillé dans cet article un modèle de contact pneu sol très adapté pour des applications en 
accidentologie compte tenu du nombre réduit de paramètres en entrée à ce modèle.  
Nous avons explicité un schéma global de simulation intégrant ce modèle. Nous avons également présenté 
une approche pour la prise en compte de la suspension et de son effet sur la dynamique du mouvement, 
particulièrement le transfert de poids qui est très important lors des manoeuvres brusque de freinage et de 
braquage. Nous avons aussi, explicité le modèle dynamique, et nous l’avons intégré simplement par la 
méthode explicite d’Euler.  
Le modèle dynamique proposé a été implémenté, en utilisant une programmation orientée objet. Les résultats 
obtenus pour les deux scénarios proposés coïncidents fortement avec les résultats obtenus par le logiciel de 
simulation Pc-Crash. 
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